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مبدل هاي حرارتي فشرده تأثيري بسيار مهم در تبادل انرژي 

دارند؛ بنابراين بهينه كردن اين مبدل ها از نظر انتقال انرژي 

حرارتي، علاوه بر افزايش ضريب عملكرد و مقدار سرمايش 

در سيستم هاي سرمايش گازي، در هزينه ها و قيمت تمام 

شده نيز مؤثر است. برای رسيدن به ضريب عملکرد بالا در 

سيكل تبريد تراكمي بخار با مبرد R-134 براي سرمايش، 

چگالنده و تبخيركننده نقشي كليدي دارند. هر دو اينها از نوع 

مبدل هاي حرارتي فشرده هستند. در اين پژوهش، مبدل هاي 

حرارتي فشرده براي افزايش بازده حرارتي بررسي شده اند. 

تبخيركننده ورقه اي و چگالنده با جريان موازي، كه دو نوع 

بسيار مهم از مبدل هاي حرارتي فشرده هستند، براي سيكل 

تبريد طراحی می شوند. روابط مربوطه با استفاده از روش 

مقدار اثر (ε NTU) ارائه و تحليل رايانه اي براي بهينه كردن 

اين مبدل ها انجام شده است. مدلي نيز براي كل چرخه تبريد 

ارائه شده است. نتايج به دست آمده با مقادير تجربي مقايسه 

شده اند و مطابقت خوبي را نشان مي دهند.

مقدمه
يك سيكل تبريد تراكمي بخار داراي المان هاي اصلي: 

كمپرسور پيستوني، چگالنده با جريان موازي، مخزن 

1. Serpentine
2. Laminated Type
3. Compact Heat Exchanger

خشك كن، شير انبساط ترمواستاتيك و تبخيركننده ورقه اي                                                                                

مي باشد. البته فن نيز براي ايجاد جريان هوا روي تبخيركننده 

كندانسور به كار مي رود.

       چون خشك كن و شير انبساط المان هاي ساده اي هستند                                                                                     

و كمپرسور نيز از نوع پيستوني با جابه جايي متغير است، 

موضوع اين مقاله بر طراحي آنها نيست و مبدل هاي حرارتي 

فشرده و به خصوص چگالنده و تبخيركننده به تفصيل 

بررسي و طراحي مي شوند و پس از محاسبه المان هاي 

چرخه، مدلي براي عملكرد مجموع آنها ارائه مي گردد زيرا 

تبخيركننده و چگالنده بايد در مجموعه چرخه، كارايي 

خود را بروز دهند. تبخيركننده ها از نوع لوله مارپيچ۱ يا نوع 

ورقه اي۲ ساخته شده اند، درحالي كه چگالنده ها از نوع جريان 

موازي هستند. مبدل ها را از آلومينيوم مي سازند تا سبكتر 

باشند و از نوع فشرده۳  هستند تا فضاي كمتري اشغال كنند 

[۱و۲]. قطعات با روش Brazing لحيم مي شوند. هدف 

مبدل، به دست آوردن انتقال حرارت بيشتر بين دو سيال 

و ايجاد اصطكاك كمتر بين هر سيال و مسير آن است. با 

داشتن سرعت بيشتر سيال، مقدار انتقال حرارت افزايش 

مي يابد ولي افت فشار نيز بيشتر خواهد شد. لذا مي توان 

براي رسيدن به مقدار بالاي انتقال حرارت و افت فشار 

كم، به جاي افزايش سرعت سيال، سطح تبادل حرارت را 

افزايش داد. در اينجا مبدل هاي حرارتي فشرده، نقش خود را                                                                                                                                               
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نشان مي دهند. اين مبدل ها دانسيته سطح تماس بالايي 

دارند و پره در آنها بسيار مهم است. از آنجايي كه ضريب 

جابه جايي حرارت با توان منفي قطر هيدروليكي متناسب 

است، در مبدل فشرده، حتي المقدور بايد قطر هيدروليكي 

را كم كرد، اين عمل بر توان اصطكاكي (افت فشار) اثري 

قابل ملاحظه نمي گذارد. براي كاهش افت فشار بايد پره ها 

را طوري قرار داد كه لايه مرزي نتواند ضخيم شود، ولي 

براي ايجاد تبادل حرارت بيشتر، شكل هندسي را طوري 

انتخاب مي كنند كه لايه هاي مرزي جديد به طور تكراري در 

مسير جريان پديد آيند. بدين منظور از سطوح فشرده پره دار 

با پره شكافدار۱ در چگالنده و تبخيركننده استفاده مي شود                                                                               

كه بيشترين سطح تبادل حرارت را در واحد حجم دارند. 

    در پره شكافدار، شكاف هايي به سمت چپ و راست 

مسير جريان در پره ايجاد شده اند تا لايه مرزي ناگهان تغيير 

كند و لايه هاي مرزي جديد، پي درپي تشكيل شوند و تبادل 

حرارت بيشتر شود. وزن و حجم اين مبدل كوچك است 

و سطح تبادل حرارت را براي هر جريان سيال مي توان 

مستقل انتخاب كرد و لذا مي توان بهترين هندسه سطح و 

هندسه جريان را مانند موازي، متقاطع، هم راستا و غير هم 

راستا را براي آن انتخاب كرد. 

     چون دماي دو سيال در تمام ورودي ها و خروجي هاي 

مبدل مشخص نيست، در طراحي مبدل از روش مقدار اثر                                                                                   

(ε NTU) استفاده شده است. از اين چرخه تبريد در واحدهای 

نفت، گاز و پتروشيمی طی فرايند اولفين استفاده می شود.                                                                                                                                          

        در سال ۱۹۷۲ ديويس۲ براي بهينه كردن تركيب المان هاي                                                                                   

چرخه و مدل سازي كل سيستم تهويه مطبوع، طرحي را 

ارائه كرد كه چگالنده و تبخيركننده هر دو نوع لوله و پره 

بوده اند [۳]. در سال هاي ۱۹۹۱ و ۱۹۹۲ براي طراحي بهينه 

اين المان ها برنامه اي رايانه اي ارايه شد و در سال ۱۹۹۳، 

كيل۳ همين طرح را براي چگالنده از نوع لوله و پره و 

تبخيركننده با پره مسطح به كار برد [۴]. 

   در اين مقاله، مبدل هاي حرارتي فشرده تبخيركننده و 

چگالنده تحليل مي شوند و ضرايب انتقال حرارت كلي و 

افت فشار در مبدل ها، با استفاده از روابط تجربي به دست 

مي آيند و تبخيركننده ورقه اي و چگالنده از نوع جريان 

موازي با پره چاك دار با برنامه رايانه اي طراحي مي شود؛ 

آنگاه مدلي براي تركيب اين المان ها با كمپرسور، شير 

انبساط و منبع خشك كن و مشابه كردن عملكرد كل 

سيستم تبريد ارائه مي شود [۵].

تحليل عملكرد المان هاي مختلف 
بخار R–134 كه كمي مافوق گرم شده است به كمپرسور 

پيستوني۴ وارد شده و در حالت مافوق گرم با دما و فشار 

بالا از آن خارج مي شود. سپس از لوله به چگالنده از نوع 

جريان موازي با پره چاك دار وارد مي شود و پس از تغيير فاز 

با عبور از حالت مايع اشباع و كمي مادون سرد شدن، وارد 

مخزن خشك كن۵ مي شود و به حالت مايع اشباع مي رسد                                                                                      

و آنگاه از لوله وارد شير انبساط ترمواستاتيك مي شود كه 

اين شير از خروجي تبخيركننده دستور تنظيم مي گيرد 

(به طوري كه هواي مرطوب روي آخرين سطوح تبخيركننده 

به حد يخ زدگي نرسد وگرنه انتقال حرارت تبخيركننده كاهش                                                                                   

مي يابد). سپس مبرد در حالت دو فازي با فشار و دماي كم 

وارد تبخير كننده از نوع ورقه اي مي شود و پس از تغيير فاز 

و كمي مافوق گرم شدن، دوباره چرخه را تكرار مي كند. 

     فاكتورهاي طراحي كه بر عملكرد سيستم تهويه مطبوع 

مؤثرند، دما، رطوبت و دبي جريان هواي ورودي به تبخير 

كننده و همچنين دما و سرعت هواي ورودي به چگالنده و 

سرعت كمپرسور هستند.

طراحي تبخيركننده نوع ورقه اي 
در اين مدل رياضي، توصيفي براي ضريب انتقال حرارت 

كلي و افت فشار ارايه مي شود. شرايط استاندارد براي 

هواي ورودي دماي oC ۲۷ و رطوبت ۵۰ درصد و ما فوق 

 ۱۹۲ KPa ۵ و فشار تبخير كننده oC گرما بودن به ميزان

در نظر گرفته مي شود. فشار اندازه گيري شده، فشار نسبي 

است و دبي حجمي هوا در هر حالت ثابت در نظر گرفته 

مي شود. چون سطح پره هاي تبخير كننده در اثر رطوبت، با 

لايه اي از مايع پوشيده شده است، ضريب انتقال حرارت 

كلي به دست مي آيد:

1. Louvered Fin
2. Davis
3. Kyle
4. Swash Plate Compressor
5. Receiver Drier
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U=Qe/(A.∆Hm)                                             (۱)
A، سطح تبادل حرارت پره هاي تبخيركننده و هواي محيط و  

Hm∆ متوسط اختلاف انتالپي لگارتيمي است كه با استفاده 

از كميت نسبت اختلاف انتالپي fe  به دست مي آيد:

fe= 
Hoe-Hse                                                  (۲)

   Hoe-Hie                                                       

                 

(۳)

                  

Hrs،Hri  و Hro  به ترتيب انتالپي هواي مرطوب اشباع در دماي 

مبرد ورودي، دماي بخار اشباع مبرد و دماي خروجي مبرد 

هستند و بقيه انتالپي ها به مبرد در ورودي و خروجي از 

تبخيركننده مربوط  مي شوند.

    fe   مقدار مافوق گرم شدن مبرد خروجي از تبخيركننده 

را نشان مي دهد زيرا Hse، انتالپي مبرد در دماي بخار اشباع 

است. ضريب انتقال حرارت كلي در تبخيركننده ورقه اي 

تابع دبي جرمي هوا، دماي هواي ورودي، فشار تبخيركننده 

و مقدار مافوق گرم شدن مبرد خروجي است.

    از آنجا كه حرارت همراه با تغيير فاز در قسمت عمده 

جريان به داخل تبخيركننده منتقل مي شود، مقدار افت فشار 

                                                                                          ،x كيفيت ورودي مبرد ،Reg مبرد را با استفاده از عدد رينولدز

و قطر هيدروليكي Dh، مي توان از روابط زير به دست 

آورد:      

Reg=(x.Gr.Dh)/(μg.Acr )                                   (۴)

∆P=6×10-6Reg
1.6387                                         (۵)

Gr دبي جرمي مبرد، Acr  سطح مقطع عبور مبرد و μg لزجت 

مبرد گازي است.

   براي مدل سازي و طراحي تبخيركننده ورقه اي، ابتدا 

رايانه فشار ورودي تبخيركننده Pie را حدس مي زند و با 

استفاده از جدول خواص ترموديناميكي R-134 و معادلات 

زير fe  با حدس و تكرار محاسبه مي شود:

 Pse=Pie -(1-fe )∆P                                           (۶)

 Poe=Pie ∆P                                                  (۷)

 Toe=Tse+∆Tsh                                                 (۸)

Tsh∆، مقدار مافوق گرم شدن مبرد در خروجي تبخيركننده 

است و fenew  از معادله (۲) به دست مي آيد. پس از همگرايي 

fe  براي محاسبه حرارت گرفته شده با مبرد Qe از رابطه 

بقاي انرژي داريم:

     Qe=Gr(Hor-Hie )                                                        (۹)

    انتالپي لازم هواي خروجي از تبخيركننده براي داشتن 

دماي ثابت در داخل كابين از معادله بقاي انرژي براي هوا 

به دست مي آيد:

  Hao=Hai-Qe /(PaiVa )                                                (۱۰)

در اين معادله Va، دبي حجمي هوا و Hai انتالپي هواي 

مرطوب ورودي با رطوبت نسبي Rh هستند.

    ضريب انتقال حرارت كلي در واحد سطح طبق نتايج 

مرجع [۳] از معادله زير به دست مي آيد:

U= -0.0074 V2
a +7.1844 Va- 1057.4                   (۱۱)

    پس از محاسبه Qenew از معادله (۱)، با داشتن حرارت 

Qa، تعداد رديف  ورودي به كابين از هواي محيط، 

تبخيركننده از معادله زير به دست مي آيد:

  m=Qa /Qnew                                                            (۱۲)

     درصد خطا از معادله زير به دست مي آيد كه در صورت 

(مثلاً ۰/۰۰۱) بايد فشار  بيشتر بودن از مقدار موردنظر 

جديد مبرد ورودي به تبخيركننده را حدس زد و مسئله را 

تا همگرايي تكرار كرد:

  R=(Qa-Qe )/Qa                                                        (۱۳)

طراحي چگالنده با جريان موازي 
در اين چگالنده پره هاي چاك دار بين كانال هاي طويل عبور 

سيال قرار دارد كه در آن مبرد موازي حركت كرده و هوا 

از ميان پره ها و عمود بر آن عبور مي كند و حرارت در يک 

سطح نسبتاً وسيع مبادله مي شود. ضريب انتقال حرارت 

جابه جايي در سمت هوا با پره هاي چاك دار بر اساس 

تحقيقات مراجع [۵ و۶]، عبارت است از:

ηhoAo=heAe+0.744ηfklβ.Re
0.581
LP (2θ/π)

0.195(FP /H)-0.05221 (۱۴)

ReLP=ul.LP . ρ/ μ                                           (۱۵)

θ ،ضريب هدايت حرارتي k ،گام پره FP ،راندمان پره η

زاويه شكاف در پره و H فاصله دو رديف از يكديگر 

و بقيه، كميت هاي هندسي براي پره چاك دار هستند 

(شكل هاي ۱و۲). 
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شكل۱‐ نمايش ابعاد پره چاك دار

شكل۲‐ سطح مقطع پره چاك دار

FP

H

LP

FP

θ

راندمان پره با در نظر گرفتن حالت عايق در وسط آن به 

صورت زير است:

ηf=2/(mH) tanh (mH/2)                                 (۱۶)

                                                     
(۱۷)

         ضريب انتقال حرارت جابه جايي در سمت مبرد با ديواره                                                                                 

كانال بر اساس مرجع [۷] براي حالت تك فاز از رابطه زير 

به دست مي آيد:

hr=0.023Re
0.8pr0.4k /Dh                                  (۱۸)

و براي حالت دو فازي به صورت زير است:

hr=0.05Req
0.8 prl

0.3k l /Dh                                   (۱۹)

كه در اين معادلات:

Reeq=Reg(μg/ μl)(ρl /ρg )0.5+Rel                          (۲۰)

Rel=ρl (1x)uD/ μl                                        (۲۱)

Reg=ρg xuD/ μg                                            (۲۲)

بر اساس نتايج تجربي، افت فشار در چگالنده براي مبرد از 

رابطه زير به دست مي آيد:

∆P=6×10-8Reg
2+0.009Reg-6.049                      (۲۳)

اين معادله براي محدوده رينولدز زير صادق است:

   l3000<Reg<3×104                                                          

     براي يافتن ظرفيت ميعان با استفاده از روش مقدار اثر                                     

(ε NTU)، با در نظر گرفتن هر پره به عنوان يك واحد 

جداگانه تبادل حرارت، عمل مي كنيم. 

ابتدا ضريب كلي انتقال حرارت را طبق معادله زير 

مي يابيم:

                                  (۲۴)

سپس طبق روش مقدار اثر، (NTU) را محاسبه مي كنيم:

C1=GrCpr                                                   (۲۵)

C2=ρa ua AaCpa                                              (۲۶)

Cr= Cmin /Cmax                                              (۲۷)

NTU=UA/Cmin                                            (۲۸)

در حالت تك فاز:

ε=1Exp[(1/cr  )(NTU)0.22{Exp((NTU)0.78/Cr )}-1]  (۲۹)

از بقاي انرژي داريم:

 Toc=Tic-qc /(Gr Cpr )                                        (۳۰)

در حالت دو فاز داريم:

ε=1Exp(NTU)                                          (۳۱)

از بقاي انرژي داريم:

xo=xi-qc/(Gr Hfg )                                          (۳۲)

در اين معادلات:

qc=εCmin(Tic-Taic )                                         (۳۳)

Poc=Pic∆P                                                 (۳۴)

كل اين محاسبه ها براي يك فين است.

     با در نظر گرفتن سرعتي ثابت براي مبرد در كل كانال ها 

۴m/s) با داشتن دبي جرمي مبرد، تعداد رديف  (مثلاً 

چگالنده در هر انشعاب به دست مي آيد كه با جمع كردن 

تمام آنها تعداد كل رديف چگالنده به دست خواهد آمد. 

محاسبه هاي چگالنده تا جايي ادامه مي يابند كه كل حرارت 

گرفته شده در چگالنده مطابق رابطه زير باشد:

QC=∑qc                                                     (۳۵)

مقدار انرژي حرارتي كه لازم است در چگالنده به محيط 

داده شود، طبق معادله بقاي انرژي عبارتست از:

QC=W+Qe                                                  (۳۶)

    برنامه رايانه اي براي محاسبه چگالنده با جريان موازي 

با استفاده از دماي هواي ورودي، سرعت هوا، دما و 

فشار مبرد ورودي نوشته شده است و خروجي آن شامل 

ظرفيت چگالش QC، دماي هواي خروجي، دما و فشار 

مبرد خروجي است. مقدار ظرفيت چگالش QC برحسب 

سرعت عبور هوا Ua با استفاده از نتايج مدل سازي نشان 

مي دهد که در مقايسه با نتايج تجربي، خطايي در حدود ۵ 

درصد اتفاق می افتد.



شماره ٢‐٥٦ ۷۴

افت فشار و انتقال حرارت در لوله ها
بر اساس مرجع [۸] افت فشار در لوله ها از معادله زير 

به دست مي آيد: 

                                 (۳۷)

كه در آن ضريب اصطكاك بر اساس عدد رينولدز عبارت 

است از: 

    f=0.184Re-0.2
               4000<Re<2×104                 (۳۸)

   مقدار انتقال حرارت بر اساس مرجع [۹] در جريان 

مغشوش، طبق رابطه زير است:

Q=UAi∆T                                                  (۳۹)

و ضريب كلي انتقال حرارت عبارت است از:

                 (۴۰)

و براي لوله دايره اي افقي، ضريب انتقال حرارت در 

جابجايي اجباري در گرمايش عبارت است از:

 hi=4.364k /D                                              (۴۱)

    hi=3.657k /D                 0<Re<200                        (۴۲)

                     (۴۳)

l            2300<Re<5×106                                       
و ضريب اصطكاك عبارت است از:

    f=0.054+2.3×10-8Re3/2
                  2300<Re<4000     (۴۴)

  f=1.28×10-3+0.1143Re-0.311
       4000<Re<5×106   (۴۵)

براي جابه جايي آزاد خارج لوله ها نيز داريم:

                        
(۴۶)

در اين معادله Ra=Pr.g.B.(Tw-Ta ) (عدد ريله) است.

كمپرسور پيستوني 
در كمپرسور از نوع Swash plate با پيستون هاي دوار،  

مي توان دبي جرمي گاز خروجي را از رابطه زير به دست 

آورد [۱۰]:

Gr=ρs. ηv.n.Vdis                                            (۴۷)

Vdis حجم جابه جايي، n دور كمپرسور، ηv راندمان حجمي 

كمپرسور و ρs دانسيته مبرد است. راندمان حجمي كمپرسور 

از رابطه زير به دست مي آيد:

                        

(۴۸)

*P  فشار مكش و رانش تجربي 
d و P*

s  ،حجم مرده بالايي Vtc

*η راندمان حجمي تجربي (حدود ۶۰ درصد) هستند. 
v و

كار كمپرسور از معادله زير به دست مي آيد:

Wc=Gr(Hdad-Hs)/ ηc                                       (۴۹)

Hdad  انتالپي گاز خروجي در تحول آدياباتيك و ηc راندمان 

كمپرسور تجربي هستند.

     مقدار افت فشار در مخزن خشك كن، حدود KPa ۲۰ و 

افت فشار در شير انبساط حدود KPa ۱۴۰۰ است. با توجه 

به نتايج تجربي در نظر گرفته مي شوند.

مشابه سازي كل چرخه
با اعمال قوانين بقاي جرم و بقاي انرژي در تمام المان هاي 

تشکيل دهنده سيكل و يافتن خواص ترموديناميكي در نقاط 

مختلف، كل چرخه به كمك برنامه رايانه اي مشابه سازي 

مي شود. 

    اين برنامه براي هر مقدار جرم مبرد۱ نوشته شده است. 

اگر در خروجي چگالنده مايع اشباع مبرد را داشته باشيم 

و در نتيجه در خشك كن هم مايع و هم بخار توليد شود، 

جرم مبرد كافي است. در اين حالت ورودي هاي برنامه، 

دما، رطوبت و دبي حجمي هواي ورودي به تبخيركننده، 

دما و سرعت هواي ورودي به چگالنده، سرعت دوران 

كمپرسور، مقدار، فوق گرم شدن و جرم مبرد، ظرفيت 

تبريد، ظرفيت چگالش، كار كمپرسور و ضريب عملكرد 

COP وابسته خواهند بود. همگرايي به روش زير انجام 

مي شود:

۱‐ سه مقدار نامعلوم، كيفيت مبرد ورودي به تبخيركننده، 

فشار تخليه كمپرسور و دبي حجمي مبرد را حدس مي زنيم.                                                                                                                                        

۲‐ مقاديري براي دبي جرمي مبرد از برنامه تحليل كمپرسور 

به دست مي آيد.

۳‐ فشار تخليه كمپرسور طوري اصلاح مي شود كه مقدار 

مادون سرد شدن مبرد در خروج چگالنده صفر شود (با 

استفاده از روابط مربوط به چگالنده).

1. Charge
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۴‐ كيفيت مبرد ورودي به تبخيركننده طوري اصلاح 

مي شود كه آنتالپي مبرد ورودي به آن برابر آنتالپي مورب 

خروجي از شير انبساط شود.

نتايج شبيه سازي
در جدول ۱، نتايج شبيه سازي كل چرخه تبريد به روش 

اين مقاله با نتايج تجربي مقايسه شده اند و بيشترين خطا در 

حدود ۷ درصد بوده است [۱۱].

     با نوشتن برنامه رايانه ای و انجام حل عددی و سعی و 

تكرار، دبي جرمي چرخه، ظرفيت تبريد تبخيركننده، ظرفيت                                                                                     

تبادل حرارتي چگالنده، كار كمپرسور، ضريب عملكرد 

سيكل، خواص ترموديناميكي مبرد در همه نقاط چرخه، 

تعداد رديف هاي تبخيركننده و چگالنده با ابعاد معلوم 

به دست مي آيند. نتايج براي دماي هواي ورودي چگالنده 

و تبخيرکننده به ترتيب oC ۳۵ و oC ۲۷، رطوبت نسبي 

 ،۰/۰۸۸ m3/s ۵۰ درصد، دبي حجمي هواي عبوری معادل

سرعت هوا m/s ۵ و دور كمپرسور rpm ۲۰۰۰، مافوق 

گرم شدن oC ۵ و مادون سرد شدن oC ۵ مبرد، با حرارت 

KW ۵/۷ براي تبخيركننده، طبق جدول ۲ به دست آمده اند. 

همچنين براي حرارت KW ۳/۷ براي تبخيركننده، جدول ۳                                                                                 

مقادير محاسبه شده انتقال حرارت در تبخيركننده و 

چگالنده، كار لازم براي كمپرسور، ضريب عملكرد چرخه، 

تعداد رديف هاي لازم تبخير كننده و چگالنده و دبي جرمي 

مبرد ارائه شده است.

      نتايج نشان مي دهند كه در يك دور مشخص كمپرسور، 

با افزايش جرم مبرد، حرارت گرفته شده در تبخيركننده و 

در نتيجه ضريب عملكرد سيكل، افزايش می يابد. وقتی 

سرعت دوران كمپرسور افزايش يابد، ظرفيت تبخيركننده 

افزايش يافته ولی ضريب عملکرد چرخه (COP) كاهش 

مي يابد؛ اما مقدار افزايش كار كمپرسور بيشتر از افزايش 

ظرفيت تبريد خواهد بود. در سرعت معلوم كمپرسور، با 

افزايش مقدار جرم مبرد، مقدار ظرفيت تبريد نيز افزايش 

مي يابد.

اما وقتي جرم مبرد بسيار زياد شود، ضريب عملکرد چرخه، 

(COP) سير نزولی خواهد يافت. اين حقيقت را مي توان 

از تعريف COP كه نسبت ظرفيت تبريد به كار كمپرسور 

است نيز استنباط كرد.

   در واقع افزايش ظرفيت تبريد ناشي از افزايش دبي 

جرمي مبرد در اثر تغيير كيفيت مبرد ورودي به تبخيركننده 

و افزايش فشار تبخيركننده است. با افزايش فشار، فشار 

چگالنده افزايش يافته و در نتيجه كار كمپرسور افزايش 

مي يابد تا ۱۰  درصد شارژ اضافي، مقدار افزايش كار كمپرسور                                                                                                                                          

جدول١‐ مقايسه نتايج تجربي با مدل

شرايط طراحي

Va= ۰/۱۴۲ m3/sTaie=۳۰oC Rh=۵۰%تبخيركننده

Taic=۳۰oCua=۵m/sn=۱۸۰۰rpmچگالنده

∆TSC=۰ oC∆TSh=۱۰ oC

درصد خطانتايج شبيه سازينتايج تجربينتايج

Gr (g)۵۶۰۵۳۰۵/۳۵

Gr (kg/s)۱۶۰۱۶۰۰

Pe(kpa)۰/۰۸۸۰/۰۸۷۱/۱

Pc(Mpa)۱/۲۷۱/۳۱۳/۱

Taoc (oC)۸/۶۸/۸۲/۳

Wc (kw)۲/۹۲/۷۶/۸

Qe (kw)۶/۲۵۶۶/۳۰/۷

Qc (kw)۸/۹۶۶۸/۴۱۵۶/۱

β۲/۱۶۲/۲۸۵/۵
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جدول۲‐ مدل سازي با kw ۵/۷ حرارت تلف شده

تبخيركننده
PieTiePoeToe

۲۹۲/۷۵ kpa۰/۲۳۹ oC۲۲/۷۵ kpa۲/۹۱۲ oC

چگالنده
PieTiePoeToe

۱۶۲۱/۴ kpa۹۲/۹۶ oC۱۵۹۳ kpa۴۶/۲۳ oC

kw ۵/۷۰۴انتقال حرارت در تبخيركننده

kw ۸/۴۴۵انتقال حرارت در چگالنده

kw ۲/۷۴۵مقدار كار مورد نياز كمپرسور

۲/۰۸ضريب عملكرد سيكل 

۱۱‐۷تعداد رديف تبخيركننده

۱‐۱‐۲‐۳‐۶‐۱۱تعداد رديف چگالنده

m3/s ۰/۰۴۱۸دبي حجمي مبرد

kg ۰/۵۴۱جرم مبرد

۰/۳۷كيفيت مبرد در تبخيركننده

kpa ۱۶۲۴فشار تخليه كمپرسور

جدول۳‐ مدل سازي با kw ۳/۷ حرارت تلف شده

شرايط طراحي

هوا
TaieRhVaTaicUa

۲۷ oC۰/۵۰/۰۸۸ m3/s۳۵ oC۵ m/s

اتلاف حرارت

Qa=۳/۷kw

نتايج

تبخيركننده
PieTiePoeToe

۳۰۰ kpa۰/۶۷۲ oC۲۷۰ kpa۳/۸۲۶ oC

چگالنده
PieTiePoeToe

۱۵۳۱/۳ kpa۸۹/۸۶ oC۱۵۱۸ kpa۵۳/۵ oC

kw ۳/۷۶۶انتقال حرارت در تبخيركننده

kw ۶/۵۱۶انتقال حرارت در چگالنده

kw ۲/۸۱۶مقدار كار مورد نياز كمپرسور

۱/۳۳۷ضريب عملكرد سيكل 

۷‐۹تعداد رديف تبخيركننده

۲‐۲‐۴‐۶‐۱۰تعداد رديف چگالنده

m3/s ۰/۵۲۲دبي حجمي مبرد

kg ۰/۰۴۵جرم مبرد

۰/۳۸كيفيت مبرد در تبخيركننده

kpa ۱۵۴۳/۴فشار تخليه كمپرسور
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و همچنين افزايش ظرفيت تبريد تقريباً يكسان  هستند و 

تغييري قابل ملاحظه  در COP ديده نمي شود. اما وقتي كه 

مقدار شارژ اضافي بيشتر از ۱۰ درصد شود، مقدار افزايش 

كار كمپرسور بيشتر از افزايش ظرفيت تبريد خواهد شد، 

لذا COP كاهش مي يابد. بنابراين در شرايط داده شده 

طراحي، ۱۰ درصد شارژ اضافي را در نظر مي گيريم. 

   با تغيير ابعاد چگالنده نيز ظرفيت تبريد با توجه به 

دور كمپرسور تغيير خواهد كرد. با كاهش ابعاد چگالنده، 

ظرفيت چگالش كاهش مي يابد در حالي که فشار چگالنده 

زياد مي شود.

          چون افزايش فشار چگالنده به ازدياد كيفيت مبرد ورودي                                                                                    

به تبخيركننده منجر مي شود، ظرفيت تبريد كاهش خواهد 

يافت. وقتي سرعت كمپرسور زياد شود، حتي با ابعاد 

چگالنده ممکن است کاهش ظرفيت تبريد كاهش نيابد. 

طبق بررسي انجام شده، اين حالت براي سرعت كمپرسور 

بيشتر از rpm ۱۵۰۰ و ابعاد چگالنده كوچكتر از ۹۰ درصد 

اتفاق مي افتد.  در سرعت بالاي كمپرسور، مقدار افزايش 

فشار چگالنده در اثر كاهش ابعاد آن بيشتر از حالتي است 

كه سرعت كمپرسور كمتر است.

     بررسی اثر ابعاد چگالنده روي COP بر حسب سرعت 

كمپرسور نشان مي دهد كه ازدياد ابعاد چگالنده به شروع 

ازدياد COP منجر مي شود. چگالنده بزرگتر به معني فشار 

كمتر چگالنده و لذا كاهش كار كمپرسور است. 

         وقتي ابعاد چگالنده كوچك شود، ظرفيت تبريد و ضريب                                                                                

عملكرد COP در دماي هواي ورودي ثابت كاهش و فشار 

چگالنده افزايش مي يابد كه كار كمپرسور را افزايش خواهد 

داد. بنابراين در حالتي كه ابعاد چگالنده حدود ۹۰ درصد 

ابعاد آن در شرايط استاندارد باشد، عملكرد، فضاي اشغال 

شده و بهترين وضعيت هزينه را خواهند داشت.

            همچنين با در نظر گرفتن چگالنده بزرگتر نيز ظرفيت تبريد                                                                                       

افزايش مي يابد. البته در اين دو حالت مقدار افزايش ظرفيت 

تبريد و ضريب عملكرد بيشتر به دور كمپرسور بستگي 

دارد تا به جرم مبرد، يعني با افزايش دور كمپرسور، ظرفيت                                                                                  

تبريد Qe و ضريب عملكرد COP بيشتر افزايش مي يابد.

علاوه بر اين با كاهش دماي هواي ورودي به چگالنده نيز 

ضريب عملكرد چرخه افزايش مي يابد. با افزايش سرعت 

هواي عبوري از چگالنده حرارت دفع شده در چگالنده 

بيشتر مي شود. 

نتيجه گيري 
براي ضريب انتقال حرارت كلي و افت فشار بر تبخيركننده 

ورقه اي با استفاده از نتايج تجربي به دست آمده، برنامه اي 

رايانه اي براي تبخيركننده نوشته شده است. برنامه رايانه اي 

ديگري نيز براي تحليل چگالنده جريان موازي، به كمك 

روابط تجربي نوشته و مشاهده شد كه ظرفيت چگالش 

پيشنهاد شده با داده هاي تجربي انطباق دارند. سپس برنامه 

رايانه اي براي كل چرخه تبريد با استفاده از تحليل هر 

قسمت سيكل نوشته شد و چگالنده و تبخيركننده مناسب 

براي هر مقدار بار برودتي محاسبه شده است كه نشان 

مي دهد۱۰ درصد شارژ اضافي موجب حالت بهينة ضريب 

عملكرد (COP) مي شود. 
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